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Resumen 
Esta memoria recoge el proyecto de fin de carrera del alumno Javier Jurado 
Galiano, estudiante de Grado en Ingeniería Mecánica en la Universidad 
Politécnica de Catalunya de Terrassa. 
El presente documento contiene un estudio de las transmisiones actuales en 
bicicletas de montain bike que participan en pruebas de descenso, para ofrecer 
una posible solución ante todos los inconvenientes que pueden presentarse. 
Teniendo en cuenta las condiciones del trazado, el principal objetivo consiste en 
idear un prototipo de una posible transmisión mediante trenes epicicloidales que 
se adapte a las necesidades requeridas por una prueba de descenso y solucione 
los inconvenientes. 
El prototipo diseñado consta de todo el sistema planetario excluyendo del proyecto 
la carcasa que aloja toda la transmisión y el mecanismo que permite cambiar de 
velocidad. 
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Motivación 
Como habitual practicante del montain bike, en especial de las modalidades de 
enduro y downhill, conozco de primera mano los problemas e inconvenientes que 
existen en las transmisiones actuales de las bicicletas. Por ese motivo quería 
aprovechar este proyecto para investigar y desarrollar una solución a todos estos 
inconvenientes. 
Además, la idea para solucionar dichos inconvenientes pasa por diseñar una 
transmisión mediante trenes epicicloidales. Estos engranajes son bastante 
complejos y difíciles de entender por lo que es una buena oportunidad para 
comprender en detalle su funcionamiento. 
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1.1 - Transmisión actual  
El sistema de cambio que generalmente se utiliza en las bicicletas se desarrolló 
originalmente para bicicletas de carretera. Este tipo de transmisión, consiste en 
transmitir la energía del ciclista con una combinación de plato y piñón dentado 
mediante una cadena a la rueda trasera1. 
 
 
Figura 1 - Transmisión convencional en bicicletas 
El conjunto de cambio tradicional consta de 5 elementos fundamentales: 
 Eje pedalier: es el conjunto de eje, cazoletas y rodamientos que une las 
bielas y en el que se inicia el giro 
 
 
Figura 2 - Eje pedalier Shimano® XTR 
 
                                            
1
 Richard Grant / Richard Ballantine. El gran libro de la bicicleta.Dorling Kindersley.1992 
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 Platos: Son discos dentados con distinta configuración de dientes situado 
en el eje pedalier de la bicicleta. 
 
Figura 3 - Plato de 41 dientes de la marca Origin8® 
 Desviador: Es el mecanismo situado encima de los platos que mueve la 
cadena lateralmente obligando así engranar con un plato superior o inferior. 
 
Figura 4 - Desviador Shimano® XT 
 Piñones: De la misma manera que los platos, los piñones ofrecen una 
distinta configuración de dientes que se sitúan justo en el eje de la rueda 
motriz. 
 
Figura 5 - Cassette Shimano® SLX con 10 piñones 
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 Cambio o desviador trasero: Es el mecanismo situado en la rueda trasera 
que desplaza la cadena lateralmente obligando a engranar con un piñón u 
otro. 
 
Figura 6 - Desviador trasero SRAM® X0 
1.2 - Funcionamiento 
El funcionamiento de este tipo de transmisión, es igual que el engrane simple 










    es el número de dientes del engranaje conductor 
    es el número de dientes del engranaje conducido. 
Debido a esta relación de transmisión, la velocidad de rotación del engranaje 
conducido será mayor o menor dependiendo de nuestra configuración de dientes 
de platos y piñones, ofreciéndonos también una variación del momento transmitido 
a la rueda de tracción2. 
 
                                            
2
 Sánchez Real José.La física de la bicicleta.Ediciones de la torre.1988 
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Piñones  ( Z2 ) Plato  ( Z1 ) i Distancia (mm) 
11 38 3,45 7167,2 
12 38 3,17 6569,9 
13 38 2,92 6064,5 
14 38 2,71 5631,3 
15 38 2,53 5255,9 
17 38 2,24 4637,6 
19 38 2,00 4149,4 
21 38 1,81 3754,2 
23 38 1,65 3427,8 
24 38 1,58 3285,0 
26 38 1,46 3032,3 
 
Tabla 1 - Configuración transmisión Mondraker Summun® 
  
Como se puede ver en la tabla 1 y aplicando la ecuación 1, debido a los 
desviadores delantero y trasero, la cadena puede variar su posición engranando 
con los diferentes piñones de la transmisión modificando así la relación de 
transmisión. 
1.3 - Inconvenientes 
Como se ha mencionado en el primer apartado, originalmente este tipo de 
transmisión se diseñó para bicicletas de carreteras, donde el terreno es 
completamente uniforme. Sin embargo este tipo de transmisión es utilizado en los 
campeonatos de descenso donde las condiciones del trazado tienen grandes 
cambios de rasante, con muchas zonas reviradas y repletas de piedras, surcos, 
raíces, etc. De ahí que surjan algunos inconvenientes: 
 Desplazamiento del centro de gravedad 
El conjunto Desviador-Plato-Piñón-Eje de pedalier tiene un peso entorno a 1.5Kg 
del cual un 33% se sitúa en la parte trasera de la bicicleta. Teniendo en cuenta 
que el peso del ciclista es 5 veces superior a la bicicleta, se puede compensar 
desplazando el peso cuando sea necesario donde a él más le convenga. Sin 
embargo contra mas al centro esté el centro de gravedad, el reparto de pesos 
estará más equilibrado, lo que implica una mejor respuesta de pedaleada, así 
como una mejora sustancial del agarre en curvas. 
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 Torsión de la cadena  
 
Figura 7 - Torsión de la cadena 
Debido a la distancia entre piñones, la cadena se desplaza lateralmente tan solo 
en la zona de la rueda motriz probando la aparición de fuerzas de torsión además 
de la normal.  
 Rotura de la conexión entre el cambio trasero y el cuadro 
El cambio está fijado al cuadro mediante un elemento comúnmente llamado patilla 
del cambio. Esta pieza, normalmente de acero, es muy susceptible de sufrir 
deformaciones o roturas debido a impactos con rocas, raíces o alguna 
irregularidad extrema del terreno así como saltos. 
 
Figura 8 - Conexión entre el cuadro y el desviador trasero 
 No hay posibilidad de cambiar de velocidad en parado 
Debido a que la cadena esta engranada con el piñón, cuando el muelle del cambio 
ejerce la fuerza necesaria para desplazar la cadena no baja o sube al siguiente 
piñón. Para ello es necesario mover el Cassette en el sentido de la marcha. 
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 Daños en los dientes debido a choques de engrane 
Los piñones se desgastan debido al choque producido entre la cadena y el diente 
cada vez que hay un cambio de velocidad de manera que es habitual cambiar 
cada cierto tiempo toda la piñonera. 
 Desajustes en el cambio 
Debido a las irregularidades del terreno el cambio se desajusta produciendo un 
salto entre velocidades que no es deseado, lo que implica un continuo 
mantenimiento de la transmisión. 
1.4 - Objetivo 
Habiendo analizado la transmisión que se utiliza actualmente en las bicicletas se 
ha podido identificar una serie de inconvenientes vistos en el apartado anterior, 
que son los siguientes: 
 Desplazamiento del centro de gravedad 
 Torsión de la cadena 
 Rotura de la conexión entre el cambio trasero y el cuadro 
 Imposibilidad de modificar la velocidad en parado 
 Desgaste de los elementos  
 Desajustes en el cambio 
El objetivo del siguiente documento es : 
 Idear una transmisión que cumpla las necesidades requeridas en una 
prueba de descenso de montain bike mediante trenes epicicloidales, y 
ocupe el menor espacio posible. 
 Resolver los inconvenientes previamente numerados 
 Elaborar un posible prototipo mediante SolidWorks® teniendo en cuenta la 
normativa ISO 6336 para engranajes, en donde no se incluye la carcasa y 
el mecanismo para cambiar de velocidad. 
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2.1 - Engranajes Planetarios 
2.1.1 - Introducción 
 
Un engranaje planetario o engranaje epicicloidal es un conjunto de ruedas 
dentadas que engranan entre sí a fin de transmitir un movimiento de rotación entre 
sus ejes donde uno de sus ejes no es fijo. Un campo en el que es muy habitual 
encontrarnos con un engranaje planetario es en la automoción. Sin ir más lejos, 
muchas de las transmisiones automáticas que llevan los vehículos utilizan 
complejos engranajes planetarios. 
 
Figura 9 - Engranaje planetario formado por cuatro elementos 
El planetario comúnmente utilizado consta principalmente de 4 elementos: 
 Corona : Color naranja 
 Planetas: Color verde 
 Piñón central: Color azul 
 Porta-satélite: Color amarillo 
2.1.2 - Funcionamiento 
 
Para comprender el funcionamiento de un planetario es necesario considerar que 
siempre habrá un miembro que será el impulsor del movimiento y el otro el 
impulsado.  
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Para conseguir lo anterior otro miembro del conjunto de engranajes debe ser 
detenido mediante un freno. Con un planetario de 4 elementos se pueden obtener 
cuatro relaciones de transmisión3: 
 Multiplicación grande 
 
Figura 10 - Multiplicación grande  
El movimiento entra por el porta satélites y se frena la corona, los satélites se ven 
arrastrados por su engrane con el planetario rodando por el interior de la corona 
fija produciéndose el movimiento del piñón central. El resultado es una 
multiplicación del giro de forma que el piñón central se mueve de forma mucho 
más lenta que el planetario o entrada. 
 Multiplicación pequeña 
 
Figura 11 - Multiplicación pequeña 
                                            
3
 G. Henriot.Manual práctico de engranajes. Marcombo. 1967 
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El movimiento entra por el porta satélites y se frena el piñón central, los satélites 
se ven arrastrados rodando sobre el piñón central por el movimiento de la corona. 
El efecto es el movimiento del piñón central con una multiplicación menor que en 
el caso anterior. 
 Inversión de giro 
 
Figura 12 - Inversión de giro 
El movimiento entra por el piñón central y se frena el porta satélites, se provoca el 
giro de los planetarios sobre su propio eje y a su vez estos producen el 
movimiento de la corona en sentido contrario, invirtiéndose el sentido de giro y 
produciéndose una multiplicación grande 
 Relación de transmisión 1 es a 1 
 
Figura 13 - Transmisión directa 
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El movimiento entra por el planetario y, la corona o el porta satélites se hace 
solidario en su movimiento al planetario mediante un embrague, entonces todo el 
conjunto gira simultáneamente produciéndose una transmisión directa girando 
todo el conjunto a la misma velocidad que el motor. 
Para obtener relaciones de transmisión des-multiplicadoras tan solo bastaría con 
invertir la entrada y salida de la potencia 
2.1.3 - Calculo relación de transmisión 
 
El método de cálculo más utilizado para obtener la relación de transmisión de un 
engranaje planetario simple o compuesto es el método de Willis. La fórmula de 
Willis se basa en la relación que existe entre las velocidades angulares relativas al 
brazo de las ruedas cuyos ejes no tienen movimiento respecto a la bancada. Esto 
simplifica el cálculo ya que al considerarse el movimiento respecto al brazo el 






     
     
 
            
           
   ( 2 ) 
 
en donde: 
    = Velocidad de rotación de salida 
    = Velocidad de rotación de salida 
    = Velocidad de rotación del porta satélites 
              = Producto de los dientes de engranajes conductores 
             = Producto de los dientes de engranajes conducidos 
 
Es importante tener en cuenta el sentido de rotación del elemento de entrada y de 
salida ya que de ser iguales el signo de la división de dientes será positivo, sin 
embargo de girar en sentidos opuestos el signo de la división será negativo. 
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2.1.4 - Tipos de engranaje planetario 
 
Prácticamente la mayoría de las cajas automáticas que se utilizan en la 
automoción con engranajes planetarios utilizan estos dos tipos de sistema: 
I. Sistema Simpson: Consisten en dos trenes planetarios que comparten los 
planetarios y un árbol de salida. Esta integración de los planetarios 
comunes ofrece una clasificación adicional del conjunto denominándolo 
también planetario compuesto. 
 
Figura 14 - Tren epicicloidal con sistema Simpson 
II. Sistema Ravigneaux: Sus característica es poseer tres conjuntos de 
satélites dobles, cada conjunto de satélites está compuesto por un piñón 
corto y otro largo y dos engranajes planetarios independientes que se 
engranan con los satélites doble del porta satélites. 
 
Figura 15 - Tren epicicloidal con sistema Ravigneaux 
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2.2 - Relaciones de transmisión 
requeridas 
Dependiendo del tipo de prueba en la que participemos las bicicletas tienen  
distintos recorridos de amortiguadores, geometrías y componentes distintos. La 
relación de transmisión no es una excepción, de manera que teniendo en cuenta 
el tipo de terreno que existen en los campeonatos de descenso el tipo de relación 
cambia. 
 
Figura 16 - Ciclista participando en la copa del mundo de descenso 
El downhill es una de las disciplinas más extremas del montain bike donde existen 
pendientes de más del 40% por lo que las velocidades medias de los trazados 
rondan los 30Km/h5 ,en algunos casos extremos hasta 45Km/h6. La relación de 
transmisión ha de tener unos rangos que permitan aumentar la velocidad en todas 
las condiciones del trazado y tener un aumento de la i progresiva. 
Actualmente los cambios que están orientados a bicicletas de descenso tienen 11 
relaciones de transmisión diferentes con una progresividad del 8% lo que significa 
que el salto entre velocidades es mínimo. De todas estas relaciones en el mundo 
de la competición tan solo se utilizan 6 o 7 ya que algunas de esas relaciones son 
demasiado parejas. 
En el momento de la salida se utiliza una relación de transmisión de las más 
cortas para obtener una buena aceleración y llegar a la velocidad deseada lo 
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antes posible. Cuando el competidor ajusta la velocidad de la bicicleta a la que 
requiere el trazado (normalmente altas velocidades) se mueve entre dos o tres 
relaciones dependiendo del grado de inclinación y obstáculos que encuentra en la 
pista. 
Por todo esto la relación de transmisión se diseñará teniendo en cuenta la 
velocidad media de un circuito de descenso internacional con un total de 6 
velocidades orientadas para las condiciones de salida y máxima velocidad. 
            
  
 
   ( 3 ) 
 
                           ( 4 ) 
 
Considerando que actualmente la gran mayoría de bicicletas de descenso montan 
un juego de ruedas de 26" , su velocidad angular es:  
       
         






       
     
   
       
      
      
  
      
 
      
   
 
 
  ( 5 ) 
 
Normalmente la frecuencia de pedaleo de un ciclista que practica descenso suele 
ser muy alta sin embargo, la relación de transmisión se calculara teniendo en 
cuenta que la frecuencia de pedaleo del ciclista no es a sprint como puede ser en 
la mayoría del tiempo que dura la prueba si no ,a un ritmo de pedaleo normal que 
es de 80 rpm. 
             
  
  
      
   
 
   ( 6 ) 
 
  
      
      
   ( 7 ) 
 
  
      
      
 
     
    
         ( 8 ) 
 
La referencia de relación de transmisión es de 3.013, ahora una de las infinitas 
posibilidades de diseño que puede ser válida es la siguiente: 
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Tabla 2 - Relación de transmisión ideada 
La transmisión cuenta con un total de 6 velocidades con una progresividad de un 
incremento del 25 % ideal para tener una buena salida y obtener altas velocidades 
cuando las condiciones lo requieran. 
2.3 - Diseño del sistema de 
planetarios 
En este apartado se estudiará el diseño del tren de engranajes planetarios que 
constituirán la transmisión. Para llegar a un mejor resultado se va  a plantear más 
de una posibilidad. Existen una serie de condiciones fundamentales para que un 
engranaje planetario funcione correctamente. 
1. La primera condición para que un engranaje planetario funcione es que 
todos los dientes tengan el mismo módulo mismo paso circular para 
asegurar un perfecto engrane. 
2. La segunda condición es que el número de dientes de la corona dentada, 
en caso de que exista, sea igual al número de dientes del engrane central 
mas dos veces el numero de dientes en los engranajes satélites. 
 
Figura 17 - Condición de diseño para planetarios 
i 1,240 1,550 1,930 2,410 3,013 3,770
W bielas [ Rad/s ] 8,38 8,38 8,38 8,38 8,38 8,38
W rueda [ Rad/s ] 10,39 12,99 16,17 20,19 25,24 31,58
V relativa [ Km/h ] 12,3 15,4 19,2 24,0 30,0 37,5
25 25 25 25 25Porcentaje incremento
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2.3.1 - Primera alternativa 
 
 Esta solución consiste en colocar 6 planetarios completos conectados en 
serie. 
 La entrada de potencia viene directamente de los pedales al porta satélites 
del primer planetario 
 Al bloquear el piñón central de alguno de los planetarios, se multiplica la 
velocidad de entrada de ese planetario dependiendo de su número de 
dientes. 
 La corona del primer planetario se conecta al porta satélites del segundo 
planetario y así consecutivamente hasta el último planetario. 
 Para transmitir la potencia a la rueda trasera se emplea un plato dentado, 
que está conectado directamente con la corona del último planetario. 
 A fin de conseguir una transmisión más funcional y adaptativa, se considera 
que es una buena opción el hecho de que el usuario final pueda cambiar el 
plato dentado, para poder regular la relación de transmisión final. 
 
 
Figura 18 - Disposición esquemática de los planetarios de la primera alternativa 
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2.3.1.1 - Cálculo de velocidades 
 
La relación de transmisión final de esta alternativa es la multiplicación de todas las 
relaciones de transmisión que ofrece cada planetario. 
        ( 9 ) 
 
                      ( 10 ) 
 
Cada planetario tiene una relación de transmisión que corresponde a una 
velocidad determinada, de manera que cuando se requiera una velocidad 
específica se bloquea el piñón central del planetario que contiene dicha relación y 
se conectan 1:1 el resto de planetarios. A continuación se muestra la manera de 
obtener las 6 velocidades que ofrece el conjunto (El color azul indica que hay un 




Piñón central Porta satélites Corona i 
1 planetario Frenado We Ws 1,24 
2 planetario Libre We Ws 1 
3 planetario Libre We Ws 1 
4 planetario Libre We Ws 1 
5 planetario Libre We Ws 1 
6 planetario Libre We Ws 1 
   
Total 1,24 





Piñón central Porta satélites Corona i 
1 planetario Libre We Ws 1 
2 planetario Frenado We Ws 1,55 
3 planetario Libre We Ws 1 
4 planetario Libre We Ws 1 
5 planetario Libre We Ws 1 
6 planetario Libre We Ws 1 
   
Total 1,55 
Tabla 4 - Segunda velocidad de la primera alternativa 






Piñón central Porta satélites Corona i 
1 planetario Libre We Ws 1 
2 planetario Libre We Ws 1 
3 planetario Frenado We Ws 1,93 
4 planetario Libre We Ws 1 
5 planetario Libre We Ws 1 
6 planetario Libre We Ws 1 
   
Total 1,93 





Piñón central Porta satélites Corona i 
1 planetario Libre We Ws 1 
2 planetario Libre We Ws 1 
3 planetario Libre We Ws 1 
4 planetario Frenado We Ws 2,41 
5 planetario Libre We Ws 1 
6 planetario Libre We Ws 1 
   
Total 2,41 





Piñón central Porta satélites Corona i 
1 planetario Libre We Ws 1 
2 planetario Libre We Ws 1 
3 planetario Libre We Ws 1 
4 planetario Libre We Ws 1 
5 planetario Frenado We Ws 3,013 
6 planetario Libre We Ws 1 
   
Total 3,013 
Tabla 7 - Quinta velocidad de la primera alternativa 
 
 





Piñón central Porta satélites Corona i 
1 planetario Libre We Ws 1 
2 planetario Libre We Ws 1 
3 planetario Libre We Ws 1 
4 planetario Libre We Ws 1 
5 planetario Libre We Ws 1 
6 planetario Frenado We Ws 3,77 
   
Total 3,77 
Tabla 8 - Sexta velocidad de la primera alternativa 
En el apartado anterior se ha previsto que relaciones de transmisión son las más 
adecuadas para este tipo de bicicletas, de manera que se ha calculado el número 
de dientes necesario para ajustar-se lo máximo posible a la relación de 
transmisión ideal. 
Para dicho cálculo se ha utilizado la ecuación de Willis suponiendo los piñones 
centrales de 30 dientes: 
TEORICO PRACTICO 
i Z piñón central Z satélites Z corona Z satélites Z corona i 
1,24 30 47,50 125,00 48 126 1,24 
1,55 30 12,27 54,55 12 54 1,56 
1,93 30 1,13 32,26 1 32 1,94 
2,41 30 -4,36 21,28 -4 22 2,36 
3,013 30 -7,55 14,90 -8 14 3,14 
3,77 30 -9,58 10,83 -10 10 4,00 
 
Tabla 9 - Número de dientes de los engranajes de la primera alternativa 
Habiendo calculado el número de dientes necesarios de los satélites para obtener 
la relación de transmisión deseada, se puede afirmar que no es viable la primera 
alternativa por los siguientes motivos: 
1. No existen engranajes con tan solo un diente para transmitir potencia. 
2. Se puede observar que cuanta más alta es la relación de transmisión 
requerida el número de dientes del engranaje de satélites disminuye. 
3. Aun aumentando el número de dientes del piñón central, el número de 
dientes de los satélites seguiría aumentando con signo negativo por lo que 
es imposible obtener relaciones de transmisión altas con esta disposición. 
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2.3.2 - Segunda alternativa 
 
 Esta solución, consiste en colocar un conjunto de tres planetarios que 
ofrecen tres relaciones de transmisión y un conjunto de dos planetarios 
conectado en serie para doblar cada una de las tres velocidades que ofrece 
el conjunto. 
 La velocidad de entrada viene directamente de los pedales conectada al 
porta satélites del primer conjunto de planetarios. 
 Los satélites están todos en un mismo bloque, es por ello que dependiendo 
del piñón central que frenemos obligamos a rodar a los satélites por el 
modificando la multiplicación. 
 A fin de obtener 3 velocidades mas de las que ofrece el conjunto del primer, 
segundo y tercer planetario, el conjunto del cuarto y quinto planetario 
doblará la velocidad de salida del conjunto cuando sea necesario 
 La velocidad de salida final sale de la corona del conjunto de cuarto y quinto 
planetario, la cual se transmitirá mediante una cadena a la rueda trasera. 
 De la misma forma que la primera solución, se considera una buena idea 
que el usuario final pueda modificar la relación de transmisión final 
cambiando el plato dentado. 
 
Figura 19 - Disposición esquemática de los planetarios de la segunda alternativa 
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2.3.2.1 - Calculo de velocidades 
 
La relación de transmisión final de esta alternativa es la multiplicación de la 
relación del conjunto que ofrecen los dos conjuntos planetarios 
        ( 11 ) 
 
                ( 12 ) 
 
En esta alternativa existe una tercera condición a tener en cuenta. Los tres 
primeros planetarios  están conectados por un mismo porta satélites, lo que 
implica que la distancia entre centros de piñón central y satélite de cada uno de los 
tres planetarios, ha de ser igual. 
Todo el conjunto ofrece un total de 6 velocidades que se obtienen de la siguiente 
manera: 
 
 El color rojo indica que el elemento está frenado. 
 
 Los elementos de color amarillo giran libres. 
 
 El color vende indica de donde proviene el movimiento.  
 
 El azul indica un embrague entre elementos 
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Piñón central Porta satélites Corona i 
1 planetario Frenado 
We 
  
1,24 2 planetario Libre Ws 
3 planetario Libre   




5 planetario   Ws 
   
Total 1,24 
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Piñón central Porta satélites Corona i 
1 planetario Libre 
We 
  
1,55 2 planetario Frenado Ws 
3 planetario Libre   




5 planetario   Ws 
   
Total 1,55 
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Piñón central Porta satélites Corona i 
1 planetario Libre 
We 
  
1,93 2 planetario Libre Ws 
3 planetario Frenado   




5 planetario   Ws 
   
Total 1,93 
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Piñón central Porta satélites Corona i 
1 planetario Frenado 
We 
  
1,24 2 planetario Libre Ws 
3 planetario Libre   




5 planetario   Ws 
   
Total 2,48 
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Piñón central Porta satélites Corona i 
1 planetario Libre 
We 
  
1,55 2 planetario Frenado Ws 
3 planetario Libre   




5 planetario   Ws 
   
Total 3,1 
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Piñón central Porta satélites Corona i 
1 planetario Libre 
We 
  
1,93 2 planetario Libre Ws 
3 planetario Frenado   




5 planetario   Ws 
   
Total 3,86 
 
Tabla 15 - Sexta velocidad de la segunda alternativa 
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Para poder calcular los dientes del primer y tercer planetario, es necesario conocer 
primero los dientes del planetario que contiene la corona, en este caso 
posicionado el segundo, ya que en el cálculo de la relación de transmisión del 
primer y tercer planetario intervienen el número de dientes del tercero. 
Teniendo en cuenta el estudio previo a las relaciones de transmisión requeridas y 
condiciones de diseño, se procede a calcular los números de dientes necesarios 




Piñón central Satélites Corona i Piñón central Satélites Corona i 
1 planetario 42,2 39,8   1,24 42 40   1,237 
2 planetario 58 23,725 105,45 1,55 58 24 106 1,547 
3 planetario 65,95 16,05   1,93 66 16   1,933 
4 planetario 56 16   
2 
56 16   
2.00 
5 planetario   28.8 100.8   29 101 
 
Tabla 16 - Numero de dientes de los engranajes de la segunda alternativa 
Habiendo obtenido el número de dientes de cada elemento para conformar una 
transmisión adecuada a las necesidades estudiadas, se puede confirmar que la 
segunda alternativa es conceptualmente viable. 
2.4 - Resultados 
En la primera alternativa, como se puede comprobar en los cálculos, con 
relaciones de transmisiones superiores a 1.9, el número de dientes es negativo o 
excesivamente bajo, lo que hace inviable la primera alternativa, sin embargo cabe 
la posibilidad de obtener relaciones más altas modificando por donde entra y sale 
la velocidad además del elemento que se frena. 
La segunda alternativa es un diseño analíticamente viable que se acerca bastante 
a las relaciones de transmisión previstas para este tipo de prueba de montain bike. 
Teniendo en cuenta la posible solución de la primera alternativa, se ha decido que 
el mejor diseño de transmisión presentado es la segunda alternativa, ya que ocupa 
un espacio menor, tiene menos engranajes lo que conlleva un peso total menor. 
 






Capitulo 3 - Normativa y 
calculo de esfuerzos  
 pág. 39 
 
3.1-Esfuerzos ejercidos sobre el 
diente 
Para el cálculo de las dimensiones, resistencia y características de la transmisión 
se debe conocer el número de vueltas por minuto de la rueda motora, la relación 
de transmisión y por último la fuerza que se debe transmitir.  
Cuando se produce el engrane sobre una pareja de dientes se produce un 
esfuerzo que se transmite perpendicularmente a la zona de contacto. Esta fuerza 
puede ser descompuesta en dos componentes: 
 
Figura 26 - Esfuerzos soportados por un diente al engranar 
 Fuerza tangencial, es la que produce un momento de torsión que permite 
transmitir potencia 
 Fuerza normal, aunque no transmite potencia no se puede despreciar ya 
que nos indica la carga a la que trabajaran los rodamientos y por tanto es 
de vital importancia. 
La fuerza ejercida varía dependiendo de la posición del pedal, por ello la fuerza 
máxima ejercida por el ciclista es en el punto en el que el pedal esta paralelo al 
suelo, ya que la descomposición de la fuerza es en solo una componente. 
Tal como se ha comentado la fuerza sobre la bicicleta cambia durante la pedalada, 
para el cálculo de resistencia del diente del engranaje la fuerza transmitida por el 
ciclista como máxima es de 312N7. 
                                            
7
 Osorio Valencia Juan Sebastián, Gómez Cardona Sebastián, Restrepo Mejía Sebastián. Diseño y 
construcción de un pedal de bicicleta basado en sensores piezorresistivos para determinar la 
fuerza resultante. Revista Ingeniería Biomédica ISSN 1909–9762, número 2, noviembre 2007, 
págs. 55-60 
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Figura 27 - Diagrama de fuerzas en una pedalada
8
 
3.2-Principales causas de rotura 
La capacidad de transmisión de un engranaje se ve limitada básicamente por tres 
factores: 
 Resistencia a flexión del diente 
Bajo un criterio estático, la flexión que padece un diente se simula a una viga en 
un voladizo con una fuerza aplicada en su extremo. Este esfuerzo genera una 
flexión al diente que alcanza su mayor valor en la base, lo que le convierte en un 
punto crítico a estudiar. No obstante los engranajes no están en condiciones de 
reposo por lo que es necesario considerar los efectos dinámicos que implica una 
transmisión. 
 Limite por rotura a la fatiga 
Debido a los ciclos de carga repetida, aparecen grietas originadas en los puntos 
donde existen concentraciones de tensiones. Al mismo tiempo que la grieta 
aumenta en anchura el extremo avanza por continua deformación produciendo así 
la rotura de la base del diente. 
 Desgaste o picadura en la superficie debido al contacto entre dientes 
En consecuencia del continuo contacto entre superficies existe un esfuerzo de 
compresión que eleva la temperatura de la zona produciéndose micro soldaduras 
                                            
8
 Allan V.Abbott, Gordon Wilson David. Human-Powered Vehicles.Human Kinectics.1995 
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que pueden causar que un diente arrastre parte del material de otro diente 
acelerando su desgaste.  
Ante este tipo de inconvenientes la Organización Internacional de Normalización o 
ISO, es el organismo encargado de promover el desarrollo de normas de 
fabricación y diseño, entre otras ramas industriales, que solventan estos 
problemas y nos aseguran un producto seguro y de calidad. Es por ello que el 
presente documento tiene en cuenta la normativa ISO en lo que respecta el diseño 
de engranajes. 
3.3 - Norma ISO 6336 
3.3.1 - Introducción9 
 
La norma ISO 6336 ofrece un método de diseño de engranajes cilíndricos con 
perfil de envolvente y dentado, tanto externo como interno en base a resistencia 
mecánica frente a los modos de fallo más probables: 
 Fallo por flexión en la base del diente 
 Fallo por contacto superficial  en el flanco del diente 
Existen una serie de limitaciones en los que la norma ISO 6336 no es aplicable: 
 Para ángulos de presión y de hélice mayor de 25º los resultados obtenidos 
se deben validar mediante experimentación. 
 La norma ISO 6336 no es aplicable a: 
o Engranajes con un grado de recubrimiento   menor que 1. 
o Engranajes con un grado de recubrimiento   mayor que 2,5. 
o Casos en los que existan problemas de interferencia entre la cabeza 
del diente y la base del diente con que engrana. 
El método de cálculo consiste en obtener el coeficiente de seguridad frente al fallo 
por contacto superficial en el flanco del diente tanto para la rueda como para el 
piñón de la pareja de engranajes. 
 
La normativa habla sobre dos métodos posibles para obtener el coeficiente de 
seguridad para la resistencia a flexión del diente: 
                                            
9
 ISO-6336-1:2006.Calculation of load capacity of spur and helical gears-Part1:Basic 
principles,introduction and general influence factors. 
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1. Método A: En principio, la máxima tensión puede ser determinada de 
cualquier forma apropiada como por ejemplo calculo por elementos finitos, 
ecuaciones integrales, o mediante experimentos. Para determinar la tensión 
máxima en la raíz del diente, los efectos de la distribución de la carga en 
dos o más dientes con cambios de engrane tendrán que ser tomadas en 
consideración. Este es un método que se usa es casos especiales, debido 
al gran esfuerzo que supone solo es justificable en algunos casos. 
 
2. Método B : Este método implica la suposición de que la tensión de la raíz 
del diente determinante se produce con la aplicación de la carga en el punto 
exterior de contacto del par de dientes. Es el método más utilizado. 
3.3.2 - Aplicación método B 
 
El coeficiente de seguridad de rueda y piñón por separado es: 
 
    
    
   
        ( 13 ) 
 
    
    
   
        ( 14 ) 
 
donde: 
      es el valor de la tensión de contacto admisible en el diente 
     es el valor de la tensión de contacto a la que está sometida el diente 
A continuación se muestra el proceso de cálculo que se debe seguir para calcular 
la tensión de contacto admisible en el diente y la tensión a la que está sometida. 
3.3.3 - Calculo de      
 
                       ( 15 ) 
donde : 
     es la tensión nominal de la raíz del diente máxima producida en la base 
del diente cuando un par de engranajes se carga por el par nominal. 
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    es el factor de aplicación que tiene en cuenta los incrementos de carga 
debido a las variaciones influido externamente por el par de entrada o de 
salida 
    es el factor dinámico que tiene en cuenta los incrementos de carga 
debido a efectos dinámicos 
     es el factor de carga de cara para el estrés de la raíz del diente que 
tiene en cuenta la distribución desigual de la carga sobre la base del diente 
debido a la desalineación causada por inexactitudes en fabricación. 
     es el factor de carga transversal para la tension de la raíz del diente 
que tiene en cuenta  la distribución desigual en la dirección transversal. 
3.3.3.1 - Calculo de     
 
El cálculo de     se lleva a cabo de acuerdo a la siguiente expresión: 
 
    
  
   
                 ( 16 ) 
 
donde: 
    es la carga tangencial 
   es el ancho del engranaje 
    es el modulo del engranaje 
    es el factor de forma que tiene en cuenta la influencia de la tensión 
nominal de la raíz del diente 
    es el factor de corrección de la tensión que tiene en cuenta la influencia 
en el diente nominal al estrés de la raíz 
    es el factor de Angulo de hélice que compensa el hecho de que el 
momento de flexión es menor que los valores correspondientes para los 
engranajes rectos. 
    es el factor de espesor que ajusta la tensión de la raíz del diente 
calculada para engranajes finos 
     es el factor de profundidad de los dientes que ajusta la tensión de la 
raíz del diente calculada para engranajes de precisión de contacto en el 
intervalo            
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3.3.3.1.1 - Calculo de    
 
Para el cálculo de la fuerza tangencial es necesario mirar la normativa ISO 6336-1 
donde se puede encontrar la siguiente expresión: 
 
   
            
   
  ( 17 ) 
 
donde: 
 P es la potencia que transmite la pareja de ruedas dentadas expresado en 
kW 
 d es el diámetro de referencia de piñón o rueda expresado en mm 
 n es la velocidad de giro expresado en rpm. 
La fuerza tangencial será dividida entre tres ya que esta normativa, contempla el 
dimensionado entre el contacto de rueda y piñón, y en la transmisión del presente 
documento existen tres satélites que dividen el par proporcionado por el pedaleo 
entre tres puntos de contacto. 
La potencia que transmite la pareja de ruedas es igual a la potencia de pedaleo 
que puede generar el ciclista, por ello se procederá a calcular dicha potencia: 
 
                ( 18 ) 
 
donde: 
   es la fuerza que el ciclista ejerce sobre el pedal 
   es el radio del momento que genera la fuerza del ciclista, es decir, la 
longitud de la biela 
   es la velocidad de rotación de los pedales 
    factor de seguridad 
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3.3.3.1.2 - Calculo de el factor    
 
Para el cálculo del factor de forma se utiliza la siguiente expresión: 
 
   
     
  
        
 




      
  ( 19 ) 
 
donde: 
     el momento para el estrés de la raíz del diente correspondiente 
cargando la aplicación en el punto exterior de contacto de los dientes de un 
solo par. 
      ángulo de dirección de la carga, correspondiente a la dirección de 
aplicación de la carga en el punto exterior de contacto. 
      raíz del diente acorde con la sección critica. 
    Angulo de presión. 
3.3.3.1.3 - Calculo de el factor    
 
   es el factor de corrección de la tensión que tiene en cuenta la influencia en el 
diente nominal al estrés de la raíz, que se determina con la siguiente fórmula: 
 
                
 
 
     




 ( 20 ) 
 
donde: 
 L es la división de la raíz del diente acorde con la sección crítica entre el 
momento para el estrés de la raíz del diente. 
    es un parámetro que se obtiene mediante la expresión,           
Cabe destacar que la obtención del factor    mediante dicha expresión solo es 
válida mientras:        
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3.3.3.1.4 - Calculo de el factor    
 
El cálculo de este factor solo necesario cuando el engranaje utilizado son de tipo 
helicoidales, de manera que al utilizar engranajes rectos el valor de este factor es 
1.No obstante la expresión que determina este factor es: 
 
       
 
    
  ( 21 ) 
 
donde: 
   es el ángulo de la hélice en grados. 
    relación de solapamiento 
3.3.3.1.5 - Calculo de el factor    
 
Este es el factor de espesor que ajusta la tensión de la raíz del diente calculada 
para engranajes finos, para calcular este factor se usa el método grafico.  
 
Figura 28 - Calculo grafico del factor de espesor 
Los valores de X1 y X2 se obtienen de la siguiente forma: 
   
  
  
  ( 22 ) 
 
    
  
  
  ( 23 ) 
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Como se puede observar    es la altura del diente desde la base de la raíz y    la 
distancia de la base de la raíz del diente al agujero pasante. 
3.3.3.1.6 - Calculo de el factor     
 
Para transmisiones de alta precisión con ratios de contacto en un rango de 
          el factor de profundidad de los dientes se calcula de la siguiente 
manera: 
 
Figura 29 - Calculo grafico del factor de profundidad 
Siendo el eje de abscisas el ratio de contacto virtual obtendremos el coeficiente de 
profundidad dependiendo de nuestro grado de precisión de contacto, para el 
cálculo del ratio de contacto virtual se utiliza la siguiente expresión: 
 
    
    
     
  
   
     
     
  
   
        
           
  ( 24 ) 
 
donde: 
     es el radio del diámetro exterior de la rueda 
     es el radio del diámetro interior de la rueda 
     es el radio del diámetro exterior del piñón 
     es el radio del diámetro interior de la rueda 
   es la distancia entre centros de rueda y piñón 
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En este factor, dependiendo del grado de precisión que tengan tanto rueda como 
piñón, el factor puede ir desde 1 hasta 0,6. Debido a que aun no se han elegido la 
calidad de los engranajes se decide que el valor del factor     es 1, ya que es el 
caso más desfavorable y siempre priorizamos la seguridad. 
3.3.3.2 - Calculo de    
 
El factor de    se debe de seleccionar de la siguiente tabla dependiendo de las 
características del órgano conductor y conducido: 
 
Figura 30 - Selección del factor de aplicación 
Para poder elegir las dos características más ideales para nuestro diseño la 
normativa ISO 6336 nos explica que es cada característica para órgano conductor 
y conducido en las siguientes tablas:  
 
Figura 31 - Clasificación elemento conductor 
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Figura 32 - Clasificación del elemento conducido 
Para el diseño del presente documento se elegirá el factor    con las 
características Uniform para el órgano conducido y conductor. Es por ello que el 
valor de      
3.3.3.3 - Calculo de    
 
Para el cálculo del factor    se calcula mediante la siguiente expresión. 
 
      
  
   
  
 
     
    
   
   
  
    
  ( 25 ) 
 
donde: 
    y    se obtienen de la tabla que se muestra a continuación 
   es el valor de la velocidad en el diámetro primitivo expresada en m/s 
    es el factor de aplicación 
   es el ancho de cara expresado en mm 
    es la componente tangencial de la fuerza a que esta sometida el diente 
expresado en N 
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   es la relación de transmisión 
 .    es el numero de dientes 
 
Figura 33 - Selección de los factores K1 y K2 
El valor de    se obtiene de la siguiente ecuación: 
   
    
   
 
  
      
           ( 26 ) 
 
   
    
   
 
  
      
              
    
   
 
  
      
        ( 27 ) 
 
En caso de que el valor correspondiente a   
  
 
 sea menor que 100N/mm el valor 
sera igual a 100N/mm 
3.3.3.4 - Calculo de     
 
El factor     tiene en cuenta los efectos de una distribución no uniforme de la 
carga a lo largo del ancho de cara del engranaje, calculándose de la siguiente 
manera. 
    
 
 
      
 
  ( 28 ) 
donde: 
   es la fuerza en la raíz del diente 
    es el factor de aplicacion 
   es el ancho de cara expresado en mm 
    es la componente tangencial de la fuerza a que esta sometida el diente 
expresado en N 
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    es el factor dinámico que tiene en cuenta los incrementos de carga 
debido a efectos dinámicos 
3.3.3.5 - Calculo de     
 
Para el cálculo de este factor se utiliza la siguiente expresión: 
 
            
       
  
           
         
 
  ( 29 ) 
 
donde: 
     es la mayor desviación del circulo primitivo de rueda o de piñón   
expresado en    
    es el factor de ajuste por puesta en servicio, se expresa en     
    es proporción de contacto total 
 El resto de valores ya han sido calculados previamente en otros apartados. 
3.3.4 - Calculo de      
 
Para el cálculo de la tensión admisible de contacto la expresión que se debe 
emplear es el siguiente: 
 
     
             
     
                     ( 30 ) 
 
donde: 
       es el valor de referencia de la tensión admisible por el material 
     es el factor de vida y tiene en cuenta la variación de capacidad del 
material de acuerdo con el numero de ciclos que se le exige 
     es el factor de corrección de la tensión, correspondiente a las 
dimensiones de los engranajes de prueba de referencia 
       es el coeficiente de seguridad mínimo para la rotura de la raíz del 
diente 
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        es el factor de sensibilidad en la entalla relativa provocada por la 
fatiga. 
          es el factor de superficie relativa 
    es el factor de tamaño 
3.3.4.1 - Calculo de       
 
La norma ISO 6336 en el apartado cinco provee de información de los materiales 
más usados, así como sus tratamientos térmicos y influencia de la calidad del 
engranaje. Para el cálculo de la tensión admisible se utiliza la siguiente expresión: 
 
             ( 31 ) 
 
donde: 
 x es el valor de la dureza superficial 
       son valores que se hallan en la siguiente tabla. 
A continuación se mostraran las tablas que proporcionan los distintos valores para 
obtener las incógnitas de la ecuación 31. 
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Figura 34 - Obtención del valor       
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Figura 35 - Continuación tabla para obtener el valor       
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3.3.4.2 - Calculo de     
 
Para calcular este factor se debe identificar a cuál de los cuatro grupos que 
dictamina la ISO 6336 está fabricado el engranaje. A continuación se busca en la 
grafica que se muestra en la figura la curva correspondiente al grupo seleccionado 
y fijando el número de ciclos que deseamos soportar obtenemos el factor    . 
Los cuatro grupos posible de materiales son: 
 Grupo 1: 
1. Acero normalizado forjado de bajo contenido en carbono 
2. Aleaciones de acero templado revenido y forjado 
3. Acero nodular procedente de colada 
4. Fundiciones negras 
5. Acero cementado y forjado 
6. Acero forjado endurecido con llama o por inducción 
Dentro de este grupo se permite un pequeño grado de picado superficial 
 Grupo 2: 
El grupo dos engloba los mismos materiales que el grupo 1 con la diferencia de 
que en los materiales del grupo 2 no se permite presencia alguna de picado 
superficial 
 Grupo 3: 
1. Acero gris procedente de colada 
2. Acero nodular procedente de colada 
3. Acero nitrurado 
4. Acero nitrurado templado y revenido 
 Grupo 4: 
En este grupo solo se contempla el acero nitro carburado templado y revenido. 
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Figura 36 - Obtención del factor     
3.3.4.3 - Calculo de        
 
Para el cálculo de este factor se utilizara la siguiente expresión: 
 
         
       
        





    puede ser obtenido de la siguiente tabla. 
 
 
Figura 37 - Espesor de la capa de deslizamiento 
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         ( 33 ) 
 
   
  es la misma fórmula que    con la diferencia que se substituye    por 
       
3.3.4.4 Calculo de          
 
El valor de este factor puede ser cogido de la siguiente figura como función del 
material y Rz.. 
 
 
Figura 38 - Obtención grafica del factor          
Donde: 
 
 El valor del eje X se obtiene de la expresión:  
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3.3.4.5 Calculo de    
 
Al igual que el factor anterior, el valor de    se obtiene como función del modulo y 
el material-tratamiento térmico. 
 
Figura 39 - Obtención del factor de tamaño 
donde: 
 
   es igual al   
3.3.4.6 Calculo de     
 
Los valores límite para la tensión en la base del diente para los materiales, de 
acuerdo con la parte cinco de la norma ISO 6336, se obtuvieron en una serie de 
test en los que se emplearon engranajes de referencia para los cuales se o el 
factor de corrección era 2 o se recalcularon los resultados para ese valor del 
factor. De este modo el valor del factor es siempre: 
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3.4 - Resultados 
La normativa ISO 6336 está planteada para el contacto simple entre rueda y piñón 
es por eso que se ha evaluado cual es el engrane más desfavorable en todo el 
sistema. La situación más crítica se produce entre el engrane del piñón de 16 
dientes con la rueda de 66 dientes. El módulo de los engranajes es 1, ya que es 
necesario minimizar el espacio. 
 
Una vez determinado cual es el punto crítico de estudio se ha determinado 
mediante la normativa que el valor de la tensión limite en el engranaje de 16 
dientes es de 479   . 
 
La normativa nos permite seleccionar de una tabla distintos tipos de acero. El 
material seleccionado de los que nos ofrece la normativa es un acero al carbono 
como puede ser un F-1140 con una tensión límite de 565   . 
 
A continuación siguiendo las instrucciones de la normativa se ha obtenido que la 
tensión limite del material que se ha escogido para esta aplicación es de       . 
 
Según la normativa ISO 6336 el coeficiente de seguridad del engrane más 
desfavorable tiene un valor de : 
 
 
   
   
   
 
   
   
       ( 35 ) 
 
 
La ISO 6336 en su totalidad está planteada para unas aplicaciones mas de 
carácter industrial. Por ejemplo, algunos coeficientes tienen variables que 
dependen del accionamiento de los engranajes ,donde la opción que "más se 
acerca" a esta aplicación es el accionamiento mediante un motor eléctrico. Es por 
eso que algunos coeficientes están por encima del valor que le correspondería 
sobre dimensionando la tensión del engranaje. Al no ser un proyecto de carácter 
industrial el presente documento no se ceñirá al 100% a esta normativa, lo que no 
implica que no se tomen las medidas necesarias para asegurar la integridad de 
todo el conjunto. 







Capitulo 4 - Prototipo   
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4.1 - Introducción 
Una vez consultada la normativa ISO 6336 específica para elementos de engrane, 
se procede al diseño de un primer ejemplar de la transmisión donde se puede 
obtener una idea del diseño final. 
Todo el grupo de engranajes irán ensamblados en una bancada, la cual se 
compone de un eje hueco. Como se ha explicado con anterioridad en otros 
capítulos, la velocidad de entrada proviene directamente de los pedales. Es por 
ello que los pedales estarán conectados mediante un eje pasante por el orificio de 
la bancada conectándose al porta satélites. 
A continuación se enumerara una lista con los elementos normalizados que se 
obtendrán de algún distribuidor y se mostraran los diseños de las piezas que son 
necesarias de fabricar que constituirán el ensamblaje. Por último se estudiara la 




Figura 40 - Imagen en 3D del prototipo con pedales y bielas ensambladas 
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4.2 - Elementos normalizados 
4.2.1 - Rodamientos  
 
Los rodamientos son aquellos elementos mecánicos que reducen la fricción entre 
eje y engranaje permitiendo el giro de este último. 
 
Teniendo en cuenta el número de dientes de los engranajes, es necesario utilizar 
tres tipos de rodamientos. El primer tipo de rodamientos será utilizado para los 
satélites que están conectados entre ellos y han de ser realmente pequeños. 
 
El segundo tipo de rodamientos son aquellos que han de soportar la fuerza normal 
producida por los engranajes centrales y pueden tener un tamaño mayor. Todos 
los engranajes centrales utilizaran este tipo de rodamiento y su fórmula de cálculo 
es la misma que para los rodamientos de primer tipo. 
La fuerza a la que se verán sometidos estos tipos de rodamientos es la fuerza 
normal que proviene del contacto entre dientes, pudiendo calcularse de la 
siguiente manera: 
 





   es la fuerza transmitida por el ciclista 
   es el ángulo de presión 
 
Por último queda el tercer tipo de rodamiento que soporta por dos puntos el eje de 
las bielas. Estos rodamientos trabajan a carga radial soportando todo el 
peso que pueda haber en los pedales.  
A continuación se muestra una pequeña tabla con el dimensionado de carga radial 
que ha de soportar cada tipo de rodamiento y la elección de los mismos. 
Rodamiento C radial calculada [ N ] Producto C radial producto [ N ] 
Tipo 1 342 NTN677 555 
Tipo 2 342 CSCAA010-TV 1680 
Tipo 3 2000 HK1620-2RS 7600 
 
Tabla 177 - Rodamientos del prototipo 
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4.3 - Elementos no normalizados 
4.3.1 - Engranajes 
 
Los engranajes son aquellos elementos que transmiten la potencia gracias a su 
dentado. Como se ha explicado con anterioridad, no se seguirá la normativa al pie 
de la letra. Todos los engranajes de este prototipo se fabricarán en aluminio 7075-
T6 con un límite elástico de 503 MPa y una densidad de 2,81g/cc10. 
Dientes Módulo Dp [mm] De [mm] Di [mm] Angulo de presión 
42 1 42 44 39,5 20 
58 1 58 60 55,5 20 
66 1 66 68 63,5 20 
56 1 56 58 53,5 20 
-101 1 101 103 98,5 20 
-106 1  106 108 103,5 20 
40 1  40 42 37,5 20 
24 1  24 26 21,5 20 
16 1  16 18 13,5 20 
 
Tabla 188 - Lista de engranajes 
 
 
Figura 41 - Satélites 
                                            
10
 M. Toledano, M.A Arenas, et. al. “Resistencia a la fatiga de la aleación de aluminio 7075-T6 en  
función del tipo de ensayo y espesor de recubrimiento”. Anales de Mecánica de la fractura 27 Vol 
2, (2010), pp. 447-452. 
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Los engranajes se han ensayado mediante SolidWorks® con la carga tangencial 
que recomienda la normativa ISO 6336, de 1000N. 
 
Figura 42 - Ensayo de tensiones en engranaje 
 
El factor de seguridad de los engranajes es de 1.84, por lo que se puede decir que 
es un diseño algo sobredimensionado sin embargo teniendo en cuenta que el 
grosor del engranaje no se puede disminuir, ya que no se han encontrado 
rodamientos adecuados para menores dimensiones, el engranaje esta optimizado 
lo máximo posible.  
Se ha comparado la tensión en la base del diente del engranaje más desfavorable 
según SolidWorks® y la normativa ISO 6336.Segun SolidWorks® la tensión es 
60% más pequeña, ya que como se ha comentado con anterioridad dentro de la 
normativa existen unos factores que aumenta la tensión de la raíz del diente 
dependiendo de la aplicación. 
4.3.2 - Bancada 
 
La bancada es la base fija donde se ensamblara todo el conjunto de engranajes. 
Esta consta de un eje hueco con alojamiento para los dos rodamientos que 
permiten el giro del eje que proviene de los pedales y que conecta con el porta 
satélites. 
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Figura 43 - Bancada 
La bancada se fabricara de aluminio 7075-T6. A fin de validar este diseño se ha 
simulado mediante SolidWorks ® una carga en toda la superficie de 400N debido 
a la fuerza normal que ejercen los engranajes hacia el centro de la bancada.  
 
Figura 44 - Ensayo de esfuerzos de la bancada 
Una vez hecho el análisis se ha obtenido un altísimo factor de seguridad. Sin 
embargo las condiciones de diseño implican que no se pueda modificar la 
geometría de la bancada quitando material donde no sea necesario, 
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mecánicamente hablando. Teniendo en cuenta la baja densidad del material, el 
peso total de la pieza es de 52 gramos por lo que el diseño se puede considerar 
como valido. 
4.3.3 - Porta satélites y ejes 
 
El porta satélites es la pieza que une los ejes de giro de los satélites. Para validar 
el diseño del porta satélites con los ejes ensamblados, se ha realizado un análisis 
de esfuerzos suponiendo la fuerza normal que ejerce el engranaje sobre uno de 
los voladizos hechos de aluminio 7075-T6 . 
 
                                ( 37 ) 
 
 
Figura 45 - Ensayo de esfuerzos del porta satélites 
 
El resultado del análisis ha sido el siguiente: 
 Coeficiente de seguridad  = 3,4 
 Mayor desplazamiento = 8,2e-003 mm 
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4.3.4 - Corona-Porta satélites 
 
Esta pieza convierte la velocidad de salida de la corona del primer conjunto 
planetario en la velocidad de entrada del segundo conjunto planetario. El material 
empleado para esta pieza es aluminio 7075-T6 y el tipo de ensayo realizado es la 
fuerza normal ejercida por el engranaje sobre el voladizo del eje porta satélite. 
 
 
Figura 46 - Ensayo de esfuerzos del porta satélites-corona 
 
Los resultados del ensayo son: 
 Coeficiente de seguridad = 2,4 
 Máxima deformación = 8,8e-002  mm 
4.3.4 - Corona-transmisor de potencia 
 
Esta pieza es la corona del último planetario que contiene la velocidad final de la 
transmisión, a su vez contiene el alojamiento para el plato que transmite la 
potencia a la rueda trasera. El material es aluminio 7075-T6 y se ha ensayado la 
fuerza que ejerce el plato sobre el útil obteniendo un factor de seguridad de 2,4. 
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Figura 47 - Corona-Transmisor de potencia 
4.3.5 - Arandelas 
 
La distancia entre engranajes es de 1mm, por lo que a fin de que los engranajes 
no se desplacen horizontalmente se han diseñado unas arandelas que se colocan 
entre engranajes  
 
Figura 48 - Arandelas 
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5.1 - Conclusiones 
El peso total de una transmisión actual para bicicletas de descenso ronda los 1400 
gramos, sin tener en cuenta platos, bielas y pedales. Dicho esto, el prototipo que 
se ha ideado tiene unas dimensiones de 122 x 122 x 85mm con un peso total de 
628 gramos, sin tener en cuenta la carcasa y el mecanismo de freno y embrague 
de los elementos que no estaban contemplados en este proyecto. 
Según la normativa ISO 6336 el factor de seguridad entre el piñón y rueda más 
desfavorable de toda la transmisión es de 1,23 con un acero F1140 templado y 
revenido. Sin embargo para reducir el peso de la transmisión lo máximo posible y 
teniendo en cuenta que la normativa ISO 6336 está dirigida a proyectos de 
carácter industrial, se ha decidido que se fabricarán todos los engranajes de 
aluminio 7075-T6 con un anodizado duro, que ofrece unas propiedades mecánicas 
similares a las de ese acero. Además gracias al tratamiento del anodizado duro, el 
aluminio obtiene una capa dura de óxido de aluminio que evita el desgaste 
excesivo del dentado. 
El prototipo que se ha propuesto cumple con todas las necesidades requeridas así 
como la solvencia de todos los inconvenientes previamente mencionados. Es por 
ello que una transmisión mediante trenes epicicloidales es completamente viable. 
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